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Zusammenfassung In diesem Artikel werden zwei Gas-
federvarianten zur Verwendung in einem Freikolbenmotor
experimentell untersucht und bewertet. Die Kennlinien die-
ser Varianten sind im Betrieb einstellbar. Dabei kann die
Gasmasse oder das Gasvolumen verändert werden. Es wer-
den Prüfeinrichtungen vorgestellt, die Parametervariationen
an Gasfederprototypen ermöglichen. Die Versuchsergebnis-
se werden thermodynamisch ausgewertet und verglichen.
Es zeigt sich, dass eine massenvariable Gasfeder günstige-
re thermodynamische Eigenschaften aufweist und daher als
Konzept für einen Freikolbenmotor zu bevorzugen ist.
Experiments on Gas Springs with Adjustable Stiffness
for a Free-Piston Engine
Abstract In this paper two gas spring designs for a free-
piston application are experimentally investigated and eval-
uated. The free-piston concept demands a gas spring that
allows adjustable spring characteristics during operation.
Spring characteristics can be changed either by introduc-
ing gas to the cylinder or by adjusting the cylinder volume.
For both concepts, experimental setups are provided. The re-
sults of the experiments are thermodynamically investigated
and further compared to find the best gas spring design. The
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mass-variable gas spring design can be shown to be prefer-
able over the volume-variable.
Abkürzungen
ε Verdichtungsverhältnis
η thermodynamischer Wirkungsgrad
θ Durchflusskennwert (m3/h)
λl Wärmeleitfähigkeit (W/(mK))
ρ mittlere Dichte (kg/m3)
ω Kreisfrequenz des Kolbens (1/s)
cp mittlere spezifische isobare Wärmekapazität (J/(kg K))
Dh hydraulischer Durchmesser des Volumens bei halbem
Hub (m)
H Enthalpie (J)
h Hub (m)
m Masse (kg)
p Druck (Pa)
Pe Pecletzahl
Pr Prandtl-Zahl
Q Wärmemenge (J)
Q˙ Wärmestrom (W)
Ri individuelle Gaskonstante (kJ/(kg K))
Re Reynolds-Zahl
s Steuerkolbenposition (m)
T Temperatur (K)
U innere Energie (J)
u spezifische innere Energie (J/kg)
V Volumen (m3)
v spezifisches Volumen (m3/kg)
W Arbeit (J)
Z Realgasfaktor
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1 Einleitung
In Freikolbenmotoren wird die Bewegung des Kolbens di-
rekt in pneumatische, hydraulische oder elektrische Ener-
gie umgewandelt. Der frei bewegliche Kolben, der, anders
als bei konventionellen Verbrennungsmotoren nicht an einen
Kurbeltrieb gekoppelt und dadurch nicht in seiner Bewe-
gung festgelegt ist, ermöglicht neue Freiheitsgrade zur Ge-
staltung der Verbrennung.
Am Institut für Fahrzeugkonzepte des Deutschen Zen-
trums für Luft- und Raumfahrt wird ein Freikolbenkonzept
zur Auskopplung von elektrischer Energie entwickelt, wo-
bei auf der einen Kolbenseite ein Brennraum und auf der
gegenüberliegenden Kolbenseite eine Gasfeder angeordnet
ist (Abb. 1). Zwischen den beiden Kolben ist der Läufer
des Lineargenerators angebracht, welcher mit Permanent-
magneten bestückt ist. Durch den Wegfall der mechanischen
Kopplung des Kolbens und den Einsatz einer einstellbaren
Gasfeder ist die stufenlose Variation von Hub und Verdich-
tung möglich. Es wird erwartet, dass solche Freikolbenli-
neargeneratoren durch die Freiheitsgrade variable Verdich-
tung und variabler Hub hohe Teillastwirkungsgrade aufwei-
sen und einen effizienten und schadstoffarmen Betrieb mit
unterschiedlichen Kraftstoffen ermöglichen.
Als Entwicklungsziel wird eine kompakte Stromerzeu-
gungseinheit mit hohem Wirkungsgrad und reduzierten
Emissionen bei geringen Kosten angestrebt. Der Freikol-
benlineargenerator ist als Range-Extender Konzept für bat-
terieelektrische Fahrzeuge, als Zusatzstromversorgung (au-
xiliary power unit, APU) und als Generatoreinheit in einem
Blockheizkraftwerk einsetzbar.
Für den energieeffizienten Betrieb des Freikolbenlinear-
generators wird eine Gasfeder benötigt, deren Federkennli-
nie im Betrieb einstellbar ist. Die Gasfeder dient über die
Kolbenrückführung hinaus zusätzlich als Energiespeicher,
um eine Energieauskopplung durch den Lineargenerator in
beiden Bewegungsrichtungen – sowohl Expansion als auch
Kompression – gewährleisten zu können. Die damit einher-
gehende reduzierte Größe des Lineargenerators wirkt sich
sowohl positiv auf das Gewicht und die Herstellkosten des
Lineargenerators als auch auf das Betriebsverhalten des Ge-
samtsystems aus.
Abb. 1 Schematische Darstellung des DLR-Freikolbenlineargenera-
tors; der Kolben befindet sich verbrennungsseitig im unteren Totpunkt
Gasfedersysteme werden vorwiegend in der Kombinati-
on mit Dämpfersystemen, wie zum Beispiel in Federbeinen
von Fahrzeugen zur gezielten Dämpfung von eingebrach-
ten Schwingungen eingesetzt. Fundierte Betrachtungen hin-
sichtlich der Verwendung von Gasfedern in Stirlingmotoren
wurden am „Virginia Polytechnic Institute and State Univer-
sity“ durchgeführt, deren Ergebnisse in einem Bericht der
NASA [5] zusammengefasst sind. Als weitere Beispiele für
den Einsatz von Gasfedern können die Kolbenrückführung
für Bolzenschubwerkzeuge [8] und die Energiezwischen-
speicherung bei der schnellen Bewegungsumkehr von Spun-
deln in Textilmaschinen [9] genannt werden. Darüber hin-
aus werden Gasfedersysteme als Kolbenspeicher für Hyrau-
likanwendungen zur kurzzeitigen Bereitstellung hoher Öl-
volumenströme beispielsweise beim hydraulischen Pressen
verwendet. Es sind allerdings derzeit keine Gasfederanwen-
dungen bekannt, die eine dynamische Anpassung der Fede-
reigenschaften erfordern, wie sie für den Freikolbenlinear-
generator notwendig ist. Als Rahmenbedingungen ergeben
sich für den Einsatz in einem Freikolbenlineargenerator Be-
triebsfrequenzen von bis zu 50 Hz, Hübe von bis zu 100 mm
und Zylinderdrücke von bis zu 50 bar. Es sind daher geeig-
nete Gasfederkonzepte zu entwickeln, die diese Anforderun-
gen erfüllen.
Gasfedern mit im Betrieb einstellbarer Federkennlinie
können prinzipiell in zwei Ausführungen realisiert werden.
Die Federcharakteristik der Gasfeder können sowohl durch
die Änderung der im Zylinder befindlichen Gasmasse (mas-
senvariable Gasfeder) als auch durch Änderung des Ge-
samtzylindervolumens (volumenvariable Gasfeder) verän-
dert werden [6]. Ausgehend von den theoretischen Betrach-
tungen in [6] sollen in dieser Veröffentlichung die experi-
mentellen Ergebnisse vorgestellt werden, die an Versuch-
seinrichtungen für eine massenvariable Gasfeder und eine
volumenvariable Gasfeder gewonnen wurden.
2 Grundlagen
Zunächst werden die thermodynamischen Vorgänge im Gas-
zylinder erläutert und Berechnungsgrundlagen sowie Kenn-
größen für die Auswertung von Messergebnissen beschrie-
ben.
2.1 Thermodynamik der Gasfeder
Die physikalischen Vorgänge in einem Gasfederzylinder
sollen im Folgenden durch thermodynamische Bilanzglei-
chungen betrachtet werden. Das im Zylinder eingeschlos-
sene Gas wird als Phase betrachtet (vgl. [1]), d.h. das Gas
besitzt keine inneren Irreversibilitäten, hervorgerufen durch
makroskopische Inhomogenitäten in Dichte und Druck. Der
Zustand einer fluiden Phase eines reinen Stoffes wird durch
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zwei unabhängige intensive Zustandsgrößen und eine exten-
sive Zustandsgröße festgelegt.
Legt man einen Bilanzraum um das Gas im Zylinder, so
kann für die extensive Zustandsgröße U der inneren Energie
der 1. Hauptsatz der Thermodynamik in differentieller Form
aufgestellt werden:
dU
dt
= dQi
dt
+ dHi
dt
+ dWi
dt
(1)
Hierin ist U die innere Energie des als ortsfest angenommen
Gasfederzylinders, Qi die die Systemgrenze überschreiten-
de Wärmemenge, Hi die ein- und ausgehende Enthalpie
sowie Wi die verrichtete Volumenändeurngsarbeit, welche
nach (2) definiert ist:
dW
dt
= −pdV
dt
(2)
Neben dem 1. Hauptsatz liefert die Massenbilanz über
die ein- und ausströmenden Gasmassen, z.B. durch Ventile
oder als Verlustmassenstrom am Kolben vorbei, eine zweite
Differentialgleichung:
dm
dt
=
∑ dmi
dt
(3)
Des Weiteren werden die thermische Zustandsgleichung
und die kalorischen Zustandsgleichung verwendet:
v(T ,p) = Ri · T · Z
p
(4)
Darin ist v das spezifische Volumen, Ri die individuelle
Gaskonstante und Z der Realgasfaktor.
Die kalorische Zustandsgleichung beschreibt die spezifi-
sche inneren Energie u des Gases in Abhängigkeit von der
Temperatur und dem Druck des Gases:
u = u(T ,p) (5)
In den (1) bis (5) sind Ri , u und Z Funktionen von Druck
und Temperatur. Diese Größen werden durch ein Stoffmodel
berechnet.
Für die Auswertung der Messdaten, die den Zylinder-
druck und das Zylindervolumen umfassen, können die (1)
bis (5) herangezogen werden. Der 1. Hauptsatz lässt sich für
die Auswertung einer Gasfeder generell schreiben als:
dU
dt
= dQw
dt
+ dHV,ein
dt
+ dHV,aus
dt
+ dHL,ein
dt
+ dHL,aus
dt
− pdV
dt
(6)
Dabei sind dHV,ein
dt
und dHV,aus
dt
die Enthalpieströme, wel-
che durch das Ventil ein- und ausströmen. dHL,ein
dt
und
dHL,aus
dt
sind die Enthalpieströme, welche durch das Blowby
am Kolben vorbei aus dem Kontrollvolumen ein- und aus-
strömen. Die zeitlich aufgelösten Massenströme durch das
Ventil und durch den Kolbenspalt (Blowby) werden mit Hil-
fe der Durchflussgleich nach 7 bestimmt.
m˙e = μA2
√
2 · p0 · ρ0
×
√√√√ κ
κ − 1
((
p1
p0
) 2
κ −
(
p1
p0
) κ+1
κ
)
(7)
Dabei stellt μ die Durchflusszahl dar, welche die Rei-
bung und Strahlkontraktion berücksichtigt. A2 ist der geo-
metrische Querschnitt in oder nach der Drosselstelle. κ ist
der Isentropenexponent des Mediums, p0 ist der Druck des
Mediums vor und p1 ist der Druck nach der Drosselstelle.
ρ0 bezeichnet die Dichte des Mediums vor der Drosselstelle
Bei der Berechnung der zeitlichen Verläufe der Massen-
ströme wird die Durchflusszahl und der geometrische Quer-
schnitt iterativ so lange variiert, bis der Integralwert der er-
mittelten Massenströme mit den Messwerten, welche nur als
Durchschnittswerte vorliegen, übereinstimmen. Die Tempe-
ratur des Gases im Zylinder muss mit Hilfe der Druckver-
laufsanalyse ermittelt werden. Dabei lassen sich dann auch
die spezifischen Enthalpien bestimmen, da der erforderli-
che Druck messtechnisch erfasst und Temperatur berechnet
wird.
Bei der Auswertung der volumenvariablen Gasfeder ent-
fallen die Enthalpieterme, das diese Gasfeder hermetisch
dicht ausgeführt ist. Bei dieser Gasfeder wurde Stickstoff
als Arbeitsmedium verwendet, so dass das Stoffmodell für
Stickstoff nach [3] angesetzt wird. Der 1. Hauptsatz redu-
ziert sich bei dieser Gasfeder auf die Terme Innere Ener-
gie, Arbeit und Wandwärme. Die Gasmasse im Zylinder
kann mit Hilfe der thermischen Zustandgleichung im Ruhe-
zustand ermittelt werden, da in diesem Zustand neben dem
Druck und dem Volumen, welche hochdynamisch messtech-
nisch erfasst werden können, auch die Temperatur gemessen
werden kann. Augrund der Gasdichtheit ändert sich die er-
mittelte Masse im Betrieb nicht mehr. Somit kann anhand
des 1. Hauptsatzes der zeitlich aufgelöste Wandwärmever-
lauf eindeutig bestimmt werden.
Bei der Auswertung der massenvariablen Gasfeder
kommt den Enthalpieströmen eine große Bedeutung zu. Die
Enthalpieströme können als Produkt aus den Massenströ-
men dm
dt
und den spezifischen Enthalpien h berechnet wer-
den. Die zeitlichen Verläufe der Massenströme sind aus der
oben dargestellten Iteration zu bestimmen, für die Berech-
nung der spezifischen Enthalpien und der inneren Energie
kommt das Stoffmodell von Zacharias [10] zum Einsatz. Bei
der massenvariablen Gasfeder wird Luft als Arbeitsmedium
verwendet. Im Gegensatz zu der volumenvariablen Gasfeder
muss bei dem massenvariablen System die Anfangstempera-
tur der Gasmasse im Zylinder geschätzt werden. Es wird mit
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der in [6, 7] vorgestellten Simulationsbibliothek eine Start-
temperatur im unteren Totpunkt für jeden Betriebspunkt ge-
schätzt
Zur Darstellung der Messergebnisse und zur Bewertung
der Gasfederkonzepte werden im Folgenden zwei Kenngrö-
ßen definiert.
2.2 Wirkungsgrad einer Gasfeder
Der thermodynamische Wirkungsgrad eines Gasfedervolu-
mens wird als Verhältnis der mechanischen Arbeit, die bei
der Expansion des Gases am Kolben verrichtet wird , zu der
mechanischen Arbeit, welcher der Kolben bei der Kompres-
sion am Gas verrichtet, definiert:
ηGF = Wexp
Wkomp
=
∫ VUT
VOT
pdV
∫ VOT
VUT
pdV
(8)
Sind der Druck p und das Volumen V bekannt, so
können die Energieanteile aus der Volumenänderungsarbeit
W = − ∫ pdV ermittelt werden. Bei einer isentropen Zu-
standsänderung beträgt der Wirkungsgrad 100 %. In rea-
len Systemen wird dieser Wirkungsgrad allerdings durch
Wärme- und Massenverluste reduziert.
Zu beachten ist, dass bei dieser Wirkungsgraddefinition
allein das Gasvolumen betrachtet wird. Die Kolbenreibung
der Gasfeder findet keine Berücksichtigung.
2.3 Pecletzahl für oszillierende Medien
Zur Auswertung von Messergebnissen kann eine mittlere
Pecletzahl [4] berechnet werden, die als charakteristische
Größe für den Betriebszustand herangezogen werden kann:
Peω = ReωP r = ρ¯c¯pωD¯h
2
4λl
(9)
Darin ist ρ¯ die mittlere Dichte pro Kolbenspiel, c¯p die mitt-
lere spezifische isobare Wärmekapazität pro Kolbenspiel,
Dh der hydraulische Durchmesser des Volumens bei halb-
em Hub und λl die Wärmeleitfähigkeit des Gases.
Die mittlere Pecletzahl berücksichtigt neben der Gasfe-
dergeometrie und den Gaseigenschaften auch die mittlere
Dichte und die Kolbengeschwindigkeit. Wird die mittlere
Pecletzahl zur Auswertung von Experimenten auf der Ab-
szisse aufgetragen, so können die Messergebnisse von Para-
meterstudien differenziert dargestellt werden.
3 Untersuchungen an einer
massenvariablen Gasfeder
Das Prinzip der massenvariablen Gasfeder beruht auf der
Einstellbarkeit der Federsteifigkeit durch Veränderung der
Abb. 2 Funktionsprinzip der Gasmassenanpassung in einer massen-
variablen Gasfeder
Abb. 3 Prüfstandsaufbau zur Untersuchung einer massenvariablen
Gasfeder
Gasmasse im Zylinder. Das Funktionprinzip ist in Abb. 2
dargestellt. Die experimentellen Untersuchungen an einer
massenvariablen Gasfeder werden an einem modifizierten
Einzylindermotor an einem Motorenprüfstand durchgeführt
(Abb. 3).
3.1 Prüfstandsaufbau
Für die Untersuchungen an einer massenvariablen Gasfe-
der steht ein konventioneller Motorenprüfstand zur Verfü-
gung, für den ein Einzylinder-Versuchsmotor aus der Bau-
reihe BMW F-650 modifiziert wird. Der Einzylindermotor
bietet sowohl vom Hubvolumen als auch durch seinen mo-
dularen Aufbau eine gute Ausgangsbasis für Untersuchun-
gen hinsichtlich einer Gasfederanwendung. Der Motor wird
in einem unbefeuerten Zustand betrieben, d.h. die ange-
schlossene elektromotorische Bremse wird als aktiver An-
trieb verwendet. Im „geschleppten“ Zustand wird im Zylin-
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Abb. 4 Prinzip der Einstellung
der Federsteifigkeit durch
Anpassung der Gasfedermasse
durch ein Ventil
der mit festem Verdichtungsverhältnis Luft komprimiert. In
Abb. 3 sind die durchgeführten Modifikationen dargestellt.
Es wird ein Zylinderkopf konstruiert, welcher Anschlüsse
für ein Überdruckventil und für ein Rückschlagventil vor-
sieht.
Zur Steuerung der Gasmasse im Zylinder wird ein Rück-
schlagventil eingesetzt. Unterschreitet der Zylinderdruck
den an das Ventil angelegten Vordruck (Abb. 4), so öffnet
sich das Ventil während der Niederdruckphase. Ein Druck-
ausgleich ist solange möglich, bis der Zylinderdruck bei der
Kompression das Ventil wieder schließt. Über diese sehr ein-
fache Gasmassenregelung kann nicht nur das Druckniveau
im Zylinder eingestellt, sondern auch der Verlustmassen-
strom ausgeglichen werden, der vorbei an den Kolbenringen
in das Kurbelgehäuse strömt.
Der Druck wird im Zylinder, vor dem Rückschlagven-
til und im Kurbelgehäuse gemessen. Zur Quantifizierung
des Leckagemassenstroms wird ein Volumenstrommessge-
rät verwendet, welches an das Kurbelgehäuse angeschlossen
ist.
Ein Drosselventil, das an die zentrale Druckluftversor-
gung angeschlossen ist, an die steuert den am Rückschlag-
ventil anliegenden Stelldruck. Der Motor besitzt eine Was-
serkühlung, die im Standard-Verbrennungsbetrieb auf etwa
80 °C Vorlauftemperatur eingestellt wird. Der Ölkreislauf
wird ebenfalls mit üblichen Parametern betrieben. An der
Kurbelwelle des Elektromotors ist eine Drehmesssonde in-
stalliert, die die Kurbelposition bereit stellt.
Es werden Versuchsreihen am Motorprüfstand durchge-
führt, die eine Druckvariation zwischen 1 und 4 bar im un-
teren Totpunkt vorsehen, indem der Vordruck entsprechend
eingestellt wird. Darüber hinaus wird die Drehzahl zwischen
500 und 3500 U/min variiert. Abschließend wird die Dyna-
mik einer Vordruckänderung untersucht.
3.2 Ergebnisse
Zur Auswertung der Ergebnisse wird in einem ersten Schritt
der Wandwärmeverlust berechnet. Dieser ist pro Arbeitss-
piel in Abb. 5 über der Pecletzahl und der Drehzahl darge-
stellt. Der Wandwärmeverlust beträgt abhängig vom Mess-
punkt zwischen 10 und 30 J pro Kurbelspiel. Bei kon-
stanter Drehzahl steigt mit wachsendem Mitteldruck auch
der Wandwärmeverlust, da mit steigender Druckamplitude
Abb. 5 Wandwärme pro Kolbenspiel für variierende Mitteldrücke und
Drehzahlen der massenvariablen Gasfeder
auch die Temperaturschwankung zunimmt und somit der
Wandwärmeverlust begünstigt wird. Für ähnliche Mittel-
drücke und steigende Drehzahlen bis 2500 U/min nimmt
der Wandwärmeverlust aufgrund der kürzeren Periodendau-
ern ab. Diese Tendenz wird für Drehzahlen von 3000 und
3500 U/min nicht fortgesetzt, der Wandwärmeverlust wird
bei ähnlichen Mitteldrücken größer. Möglicherweise wird
durch höhere Turbulenzen in der Grenzschicht des Zylin-
dervolumens der Wärmeübergang begünstigt.
Abbildung 6 zeigt den Wirkungsgrad als Funktion der Pe-
cletzahl für das untersuchte Drehzahlfeld. Aus den Druck-
messdaten und der Volumenfunktion können jeweils die Ar-
beitsanteile für Kompression und Expansion bestimmt wer-
den. Damit liegen die Energieinhalte für die eingespeicher-
te Energie und die anschließend freigesetzte Energie fest
und der Wirkungsgrad kann (8) berechnet werden. Die Wir-
kungsgrade liegen zwischen 91.6 % und 94.5 %. Das gute
Ergebnis überrascht angesichts des einfachen Versuchsauf-
baus. Für konstante Drehzahlen und bei wachsendem Mit-
teldruck steigt der Wirkungsgrad tendenziell an. Bis zu einer
Drehzahl von 2000 U/min ist ein Anstieg des Wirkungsgrads
zu beobachten, für höhere Drehzahlen ist ein leichter Rück-
gang zu verzeichnen. Als Ursache können die Beobachtun-
gen zum Wandwärmeverlust angeführt werden, die bei ho-
hen Drehzahlen einen Anstieg des Wandwärmeverlusts er-
kennen ließen.
Bei einer massenvariablen Gasfeder kommt der Steue-
rung der Gasmasse eine hohe Bedeutung zu. Für die hier
vorgestellten Messungen wurde eine einfache Herange-
hensweise durch die Verwendung von handelsüblichen
Rückschlagventilen gewählt. Im Versuchsbetrieb wurde ein
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Abb. 6 Wirkungsgrad der massenvariablen Gasfeder für variierende
Mitteldrücke und Drehzahlen der massenvariablen Gasfeder
schnelles Versagen des Rückschlagventils beobachtet. Es
wird vermutet, dass durch die thermische und mechani-
sche Beanspruchung der schnelle Ausfall begünstigt wur-
de. Während der Versuchsreihe wurden Rückschlagventile
verschiedener Hersteller und mit unterschiedlichen Schalt-
drücken untersucht; sie alle führten nach kurzer Zeit zum
Defekt. Für weitere Untersuchungen an massenvariablen
Gasfedern sind daher hydraulisch oder elektromagnetisch
betriebene Tellerventile zu bevorzugen, die die notwendi-
ge Kombination aus niedrigen Schaltzeiten, hohen Spitzen-
drücken und hohen Durchflüssen realisieren können.
Des Weiteren ist zu beobachten, dass sich eine Druck-
differenz zwischen dem Vordruck und dem tatsächlichen
Druck im unteren Totpunkt einstellt. Dieser Druckunter-
schied lässt darauf schließen, dass der Volumenstrom durch
das Rückschlagventil zu gering ist, um in der aktiven Zeit-
spanne, in der das Ventil geöffnet ist, den Druck auszuglei-
chen. Ein Ventil mit einer größeren effektiven Fläche kann
hier Verbesserung bringen.
4 Untersuchungen an einer volumenvariablen Gasfeder
Für die Untersuchungen an einer volumenvariablen Gasfe-
der wird eine Konstruktion gewählt, die eine gasdichte Be-
treiben der Gasfeder ermöglicht. Dadurch ist die Gasmas-
se im Zylinder zu jedem Zeitpunkt konstant und es muss
während des Betriebs keine Masse über ein hochdynami-
sches Ventil nachgeführt werden. Um dennoch eine Ein-
stellbarkeit der Federsteifigkeit im Betrieb zu gewährleis-
ten, wird ein zweiter im Betrieb verstellbarer Kolben vor-
gesehen, mit dem das Gasfedervolumen angepasst werden
Abb. 7 Prinzipskizze der volumenvariable Gasfeder
Abb. 8 Prüfstandsaufbau zur Untersuchung einer volumenvariablen
Gasfeder
kann. Die Prinzipskizze einer volumenvariablen Gasfeder ist
in Abb. 7 dargestellt.
4.1 Prüfstandsaufbau
Es wird eine Gasfeder entworfen, die über zwei Kolben ver-
fügt: den Arbeitskolben, der für eine hohe Dynamik ausge-
legt wurde, und einen Steuerkolben, der das Gasfedervolu-
men einstellen kann. Auf einer Länge von 150 mm können
beide Kolben beliebig in einem Stahlzylinder verfahren wer-
den (siehe Abb. 7).
Die Abdichtung des Arbeitskolbens wird durch die Ver-
wendung eines Tauchkolbens realisiert. Der Tauchkolben
wird durch ein Zylinderrohr bewegt, in dem zwischen zwei
Polymer-Dichtringen ein Ölumlauf für die Schmierung und
die Gasdichtung sorgt. Das umströmende Öl dient darüber
hinaus zum Abführen der Reibwärme.
Der Steuerkolben wird im Vergleich zum Arbeitskolben
nur langsam bewegt und ist daher konventionell mit ei-
ner Polymerdichtung versehen. Die Gasbefüllung sowie die
Druck- und Temperaturmessung werden im Kolbenboden
des Steuerkolbens eingebaut.
Im Vorfeld der Gasfederuntersuchungen wird neben der
Gasfeder eine Prüfumgebung konzipiert und aufgebaut, die
den Prüfträger hinsichtlich des Einsatzes in einem Frei-
kolbenlineargenerator geeigneten Prüfzyklen unterziehen
kann. Diese Prüfumgebung soll beliebige Kolbenbewegun-
gen sowie die freie Einstellbarkeit von Hub und Verdichtung
während des Betriebs ermöglichen.
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Aufgrund dieser Anforderungen wird ein Hydraulikzy-
linder in Verbindung mit einer leistungsfähigen Zentralhy-
draulikversorgung ausgewählt. Der Hydraulikzylinder wird
mit einem Servoventil gesteuert, welches für Volumenströ-
me bis 1000 l/min und einem Hydraulikdruck bis 290 bar
ausgelegt ist. An die Kolbenstange des Hydraulikzylinders
wird der Arbeitskolben der Gasfeder angeschlossen. Der
Kolben kann durch das Hydrauliksystem Kräfte von bis zu
60 kN aufbringen. Es können Hübe von 100 mm bei Fre-
quenzen von bis zu 25 Hz realisiert werden.
Ein solches dynamisches Hydrauliksystem kann im Rah-
men der technischen Randbedingungen beliebige Wegver-
läufe abbilden. Dafür wird eine wegbasierte Regelung im-
plementiert, welche das Positionssignal des Kolbens zurück-
führt und mit dem vorgegebenen Sollsignal vergleicht. Als
Stellgröße wird das Positionssignal des Servoventils aus-
gegeben, mit dem der Hydraulikzylinder angesteuert wird.
Aufgrund der geforderten hohen Dynamik war es notwendig
die Regelung durch eine Vorsteuerung zu ergänzen. Mit die-
sem System ist es möglich, den Wegvorgaben sehr genau zu
folgen und damit unterschiedliche Kolbenverläufe am Prüf-
stand zu realisieren.
Der Hydraulikzylinder wird auf einem luftgedämpf-
ten Spanntisch an einem Stahlwinkel montiert. An diesem
Hauptwinkel wird auch der Gasfederzylinder befestigt. Der
Stützfuß der Gasfeder wird auf einem Schwalbenschwanz-
schlitten befestigt, so dass diese zur Montage des Gasfeder-
zylinders verschoben werden kann. Auf dem Schlitten ist
an der Steuerkolbenseite der Gasfeder ein zweiter, kleinerer
Hydraulikzylinder montiert, der zur Einstellung des Steuer-
kolbens vorgesehen ist.
Ein Vorteil der hermetisch dichten, volumenvariablen
Gasfederbauweise gegenüber dem leckagebehafteten Sys-
tem der massenvariablen Gasfeder ist die konstante Zylin-
dermasse, die neben der einfacheren Auswertung auch die
Gasmasse als Variationsparameter sinnvoll erscheinen lässt.
Zur Bestimmung der Gasmasse werden nach Abschluss der
Befüllung bei ruhenden Kolben der Zylinderdruck sowie die
Gastemperatur gemessen und über das momentane Volumen
des Zylinders auf die Gasmasse geschlossen.
Unter Berücksichtung der Rahmenbedingungen lässt sich
eine Versuchsmatrix aufstellen, wie sie in Tab. 1 aufgeführt
ist. Es entstehen neun Versuchsreihen, die jeweils Frequenz-
variationen von 1–20 Hz vorsehen.
4.2 Ergebnisse
Der aus den Messdaten berechnete Wandwärmeverlust für
ein Kolbenspiel ist in Abb. 9 über der Pecletzahl darge-
stellt. Es ergibt sich ein nahezu linearer Zusammenhang
zwischen der Pecletzahl und dem Wandwärmeverlust. Sind
Frequenz und Gasmasse bei kleinen Pecletzahlen niedrig,
so ist auch der Wandwärmeverlust gering. Entsprechend
Tab. 1 Kennfeld der Parametervariation der volumenvariablen Gasfe-
der
Versuchs-
reihe
Arbeitskolben Steuerkolben Gasmasse Frequenz
x0 xh s mG f
[m] [m] [m] [g] [Hz]
1 0.000 0.090 0.000 0.9 1, 5, 10, 15, 20
2 0.000 0.090 0.000 3.1 1, 5, 10, 15, 20
3 0.000 0.090 0.000 3.9 1, 5, 10, 15, 20
4 0.000 0.090 0.000 5.4 1, 5, 10, 15, 20
5 0.000 0.068 0.025 0.9 1, 5, 10, 15, 20
6 0.000 0.068 0.025 3.1 1, 5, 10, 15, 20
7 0.000 0.068 0.025 3.9 1, 5, 10, 15, 20
8 0.000 0.068 0.025 5.4 1, 5, 10, 15, 20
9 0.000 0.046 0.050 0.9 1, 5, 10, 15, 20
10 0.000 0.046 0.050 3.1 1, 5, 10, 15, 20
11 0.000 0.046 0.050 3.9 1, 5, 10, 15, 20
12 0.000 0.046 0.050 5.4 1, 5, 10, 15, 20
Abb. 9 Wandwärme pro Kolbenspiel für die volumenvariable Gasfe-
der
steigt der Wandwärmeverlust für höhere Pecletzahlen. Im
Vergleich zu den Ergebnissen der massenvariablen Gasfe-
der liegt der Wandwärmeverlust bei der volumenvariablen
Gasfeder um den Faktor zehn höher.
Beeinflusst wird der Wandwärmeverlust maßgeblich
durch die Wärmeübertragungsfläche. Aufgrund der Tauch-
kolbenkonstruktion der volumenvariablen Gasfeder entsteht
eine größere Wandfläche als beispielsweise bei einer mas-
senvariablen Gasfeder, wie Abb. 10 zeigt. Während die Wär-
meübertragungsfläche einer massenvariablen Gasfeder bei
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Abb. 10 Vergleich der Wärmeübertragungsfläche einer massenvaria-
blen und einer volumenvariablen Gasfeder
Abb. 11 Verlauf der Wärmeübertragungsflächen bei einem Hub von
h = 0.09 m und der Steuerkolbenposition s = 0 m
der Kompression abnimmt, steigt die Wandfläche durch Ein-
treten des Tauchkolbens im Falle der volumenvariablen Gas-
feder sogar an. Dieser Zusammenhang ist für einen Hub von
h = 0.09 m des Arbeitskolbens und der Steuerkolbenpositi-
on s = 0 m in Abb. 11 dargestellt. Durch die Verwendung ei-
nes Tauchkolbens wird die Wärmeübertragungsfläche gera-
de dann maximal, wenn die Gastemperatur durch Kompres-
sion im oberen Totpunkt ihren Höhepunkt erreicht und somit
der Wandwärmeübergang begünstigt wird. Der vergleichs-
weise hohe Betrag des Wandwärmeverlustes in Abb. 9 ist
Abb. 12 Wirkungsgrad für variierende Frequenzen der volumenvaria-
ble Gasfeder
auf den verstärkenden Effekt des Wärmeübergangs durch
den Tauchkolben zurückzuführen.
Für die Darstellung des Wirkungsgrades wird als Abszis-
se die dimensionslose Pecletzahl aus Abschn. 2.3 verwen-
det. Der Wirkungsgrad der volumenvariablen Gasfeder liegt
zwischen 85 und 90 % für niedrige Pecletzahlen und fällt
mit steigender Pecletzahl auf 55 bis 65 % (siehe Abb. 12).
Die Frequenzabhängigkeit des Wirkungsgrades ist in
Abb. 12 dargestellt. Es ist zu erkennen, dass der Gasfeder-
wirkungsgrad mit zunehmender Frequenz fällt. Diese Beob-
achtung steht im Gegensatz zur Wirkungsgradentwicklung
bei der massenvariablen Gasfeder.
Zur Erklärung dieser Beobachtung soll zunächst der
Temperaturverlauf über einem Arbeitsspiel betrachtet wer-
den. In Abb. 13 ist der Gastemperaturverlauf für Frequen-
zen von 1 bis 20 Hz aufgetragen. Dabei ist zu beobachten,
dass sich das Maximum der Gastemperatur mit steigender
Frequenz vom oberen Totpunkt der Kolbenbewegung ent-
fernt, wie es auch von Bargende [2] am unbefeuerten Motor
beschrieben wurde. Allerdings ist die in dieser Arbeit be-
obachtete Phasenverschiebung deutlich höher. Die Abhän-
gigkeit der Phasenverschiebung der Maximaltemperatur von
der Frequenz ist in Abb. 14 dargestellt.
Die berechnete Phasenlage ist für alle Frequenzen nega-
tiv, da jeweils das Temperaturmaximum durchlaufen wird,
bevor der Kolben den oberen Totpunkt erreicht.
Betrachtet man unter diesem Gesichtspunkt die Energie-
bilanz des 1. Hauptsatzes aus (1) und setzt sie in die Defini-
tion des Gasfederwirkungsgrades aus (8) ein, so entsteht ein
Ausdruck für den Wirkungsgrad, der in Abhängigkeit vom
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Abb. 13 Verlauf der Gastemperatur über einer Periode für unter-
schiedliche Frequenzen
Abb. 14 Phasenverschiebung des Temperaturmaximums in Abhän-
gigkeit von der Frequenz
Wandwärmestrom Q˙ und der spezifischen, inneren Energie
u formuliert ist:
η =
∫ VUT
VOT
pdV
∫ VOT
VUT
pdV
=
∫ tUT
tOT
Q˙dt + ∫ uUT
uOT
mdu
∫ tOT
tUT
Q˙dt + ∫ uOT
uUT
mdu
. (10)
Sowohl der Wandwärmestrom als auch die innere Ener-
gie sind abhängig von der Gastemperatur. Eine Verschie-
bung des Temperaturmaximums bei steigender Frequenz
in Richtung der Kompressionsphase hat daher einen An-
stieg des Nenners in (10) zur Folge, so dass bei steigen-
der Frequenz der Wirkungsgrad der Gasfeder sinkt. Da die
Verschiebung des Wärmeübergangsschwerpunktes bei den
Messungen zur massenvariablen Gasfeder in diesem Maße
nicht aufgetreten ist, wird angenommen, dass dieser Effekt
vorwiegend auf die Konstruktion der volumenvariablen Gas-
feder zurückzuführen ist und kann darauf hindeuten, dass
eigentlich ein konjugiertes Problem mit Wandkopplung ge-
rechnet werden müsste, um die Speicherkapazität der Wand
mit zu berücksichtigen.
5 Experimenteller Vergleich der Gasfederkonzepte
Der Prüfstand für die Untersuchung einer volumenvariablen
Gasfeder eignet sich für vergleichende Experimente von
massenvariabler und volumenvariabler Gasfeder. Dadurch
wird ein direkter Vergleich der zwei Konzepte am iden-
tischen Prüfträger möglich. Für den Vergleich der Gasfe-
dervarianten wurden zwei Versuchsreihen durchgeführt. Zu-
nächst wurde eine Messreihe zur volumenvariablen Gasfe-
der und anschließend eine vergleichende Messung zur mas-
senvariablen Gasfeder aufgenommen. Analog zu dem Para-
meterkennfeld in Tab. 1 wurde für eine Gasfedermasse von
mG = 3.1 g eine Variation des Kolbenhubes durchgeführt,
wobei die Steuerkolbenposition so angepasst wurde, dass
das Verdichtungsverhältnis konstant bei ε = 7.4 liegt. Die
Parameter sind in Tab. 2 zusammengefasst.
Für den Vergleich dieser Messdaten mit einer massenva-
riablen Gasfeder wird die gleiche gespeicherte Energie so-
wie der gleiche Kolbenhub der Gasfeder als Kriterium defi-
niert. In einer zweiten Messreihe wurde daher bei gleichem
Hub die Gasmasse in der Gasfeder so lange angepasst, bis
die gleiche Arbeit bei der Kompression verrichtet wird.
Das Ergebnis des experimentellen Vergleichs der Gasfe-
dervarianten ist in Abb. 15 durch Kraftverläufe über dem
Kolbenhub dargestellt. Dabei wird die reine Gaskraft ver-
wendet; die Kolbenreibung wird nicht berücksichtigt. Für
den größten Hub sind sowohl für die massenvariable als
auch für die volumenvariable Gasfeder die Versuche iden-
tisch. Für die Untersuchungen bei kleineren Hüben wurde
bei der volumenvariablen Variante der Steuerkolben nach-
geführt, bis das angestrebte Verdichtungsverhältnis erreicht
wurde. Die Gasmasse ist mit 3.1 g konstant und die Gas-
kraft steigt auf etwa 27 kN an. Durch Anpassen der Gas-
masse auf 5.8 g (siehe Tab. 2) wurde dann bei deaktiviertem
Steuerkolben (s = 0 m) der Vergleichsversuch zur massen-
variablen Gasfeder durchgeführt. Abbildung 15 zeigt einen
aufgrund des geringeren Verdichtungsverhältnisses flache-
ren Kraftverlauf. Zwar liegt zu Beginn der Kompression
durch die größere Gasmasse im Zylinder eine höhere Kraft
als bei der volumenvariablen Gasfeder vor, jedoch steigt die
Kraft im Verlauf der Kompression weniger stark an und er-
reicht ein Maximum im oberen Totpunkt der Kolbenbewe-
gung von 16 kN. Ein dritter Betriebspunkt bei weiter ver-
ringertem Kolbenhub zeigt ein ähnliches Bild: während die
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Tab. 2 Parameter und
Ergebnisse für den
experimentellen Vergleich
zwischen massenvariabler und
volumenvariabler Gasfeder
Bezeichnung Einheit Massenvar. Gasfeder Volumenvar. Gasfeder
Arbeitskolben UT x0 m 0 0 0 0 0 0
Arbeitskolben Hub h m 0.090 0.068 0.046 0.090 0.068 0.046
Steuerkolben Position s m 0 0 0 0 −0.025 −0.050
Gasmasse mgas g 3.1 5.8 9.8 3.1 3.1 3.1
Frequenz f Hz 1 1 1 1 1 1
Verdichtungsverhältnis ε − 7.4 2.8 1.8 7.4 7.4 7.4
Kompressionsarbeit Win J 501 504 498 501 501 475
Wirkungsgrad η − 0.89 0.96 0.98 0.89 0.88 0.87
Abb. 15 Experimenteller Vergleich von massenvariabler und volu-
menvariabler Gasfeder für drei Betriebspunkte
Gaskraft der volumenvariablen Gasfeder auf bis zu 36 kN
ansteigt, erreicht die massenvariable Vergleichsmessung ei-
ne moderate Kraft von 17 kN.
Die Auswirkungen des unterschiedlichen Betriebsverhal-
tens der zwei Gasfedervarianten auf den Wirkungsgrad las-
sen sich bereits am Kraftverlauf in Abb. 15 erkennen. Wäh-
rend der Kraftverlauf für die massenvariable Gasfeder für
Kompression und Expansion nahezu identisch ist, liegt der
Kurvenverlauf für die volumenvariable Gasfeder bei der Ex-
pansion unter dem der Kompression. Der Wirkungsgrad
der massenvariablen Gasfeder muss dadurch deutlich über
dem der volumenvariablen Gasfeder liegen. Die Auswertung
der Messergebnisse bestätigt die Beobachtung (vgl. Tab. 2).
Während der Wirkungsgrad der massenvariablen Gasfeder
mit zunehmend reduziertem Hub von 89 % auf 98 % an-
steigt, bleibt er bei der volumenvariablen Gasfeder nahe-
zu konstant. Zu erklären ist dieser Unterschied durch den
Wandwärmeverlust, der durch hohe Zylinderdrücke und da-
durch bedingte hohe Temperaturen ansteigt. Für die massen-
variable Gasfeder ergibt sich aufgrund des geringeren Mit-
teldrucks somit ein besser Wirkungsgrad bei den Betrieb-
spunkten mit reduziertem Hub.
6 Zusammenfassung
In diesem Artikel wurden zwei Gasfederkonzepte für den
Einsatz in einem Freikolbenmotor experimentell untersucht
und bewertet. Die für die Verwendung der Gasfedern in ei-
nem Freikolbenlineargenerator notwendige Einstellbarkeit
der Federkennlinien im Betrieb wird dabei entweder durch
eine Veränderung der Gasmasse oder durch das Einstellen
des Gasfedervolumens erreicht.
Die massenvariable Gasfeder wurde auf einem Einzy-
lindermotorenprüfstand untersucht. Für die massenvariable
Gasfeder konnten geringe Wandwärmeverluste und damit
Wirkungsgrade zwischen 92 und 94.5 % erzielt werden. Be-
sonderes Augenmerk muss bei dieser Variante auf die Ven-
tiltechnik gelegt werden. Die verwendeten Rückschlagven-
tile führten schon nach kurzer Zeit zum Defekt. Daher muss
für zukünftige Konzepte die Entwicklung schnellschalten-
der elektromagnetischer Ventile vorangetrieben werden.
Für die Untersuchungen an einer volumenvariablen Gas-
feder wurde eine Prüfumgebung realisiert, die durch einen
Hydraulikzylinder beliebige Kolbenbewegungen ermög-
licht. Die verwendete volumenvariable Gasfeder verfügt ne-
ben dem Arbeitskolben über einen verstellbaren Steuerkol-
ben, der im Betrieb das Gesamtvolumen der Gasfeder ein-
stellen kann. Die notwendige Gasdichtheit der volumenva-
riablen Gasfeder konnte nachgewiesen werden. Bei einem
Zylinderdruck von 16 bar beträgt der Druckverlust nur we-
nige Millibar pro Stunde. Allerdings führt die aufwendige
Abdichtung zu einer hohen Kolbenreibung. Darüber hin-
aus konnten bei den Messungen hohe Wandwärmeverluste
und ein mit steigender Frequenz fallender Wirkungsgrad be-
obachtet werden, der auf die verwendete Tauchkolbenkon-
struktion zurückzuführen ist. Dieser Tauchkolben führt auf-
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grund seiner aussenliegenden Dichtung bei steigender Ver-
dichtung zur Vergrößerung der Wandfläche, während bei der
massenvariablen Gasfeder die Wandfläche abnimmt.
Auch im direkten Vergleich beider Gasfederkonzepte
im Prototyp der volumenvariablen Gasfeder, bei dem kon-
struktive Unterschiede eliminiert werden, führt das Kon-
zept der massenvariablen Gasfeder zu höheren Wirkungs-
graden. Dieser Umstand ist auf die niedriegeren Mittel-
drücke bei gleicher eingespeicherter Energie beim massen-
variablen Konzept zurückzuführen.
Es konnte mit den experimentellen Untersuchungen ge-
zeigt werden, dass die massenvariable Gasfeder das thermo-
dynamisch günstigere Konzept für die Verwendung in einem
Freikolbenlineargenerator darstellt. Zukünftige Entwicklun-
gen werden sich dadurch auf das massenvariable Konzept
konzentrieren. Dabei kommt der Entwicklung eines hoch-
dynamischen Gasfederventils eine besondere Bedeutung zu.
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